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Несмотря на достаточно продолжительную предысторию научно-технических 
исследований и практического опыта эксплуатации холодильных машин (ХМ), влияние 
гидродинамики процессов в основных блоках контура и его соединительных элементах 
на эффективность холодильного цикла в имеющихся научных публикациях не получи-
ло достаточного отражения. 
Вместе с тем, в зависимости от технологической функции холодильной машины 
и особенностей компоновки основного оборудования, потребляющего холод, влияние 
указанного фактора может быть достаточно весомым. Это обусловлено тем, что длина 
трубопровода, соединяющего с одной стороны испаритель с компрессором, а с другой 
 с дросселирующим устройством и конденсатором, может быть значительной. В связи 
с этим возникает задача, связанная с установлением влияния длины и диаметра каналов 
соединительных трубопроводов на холодильный коэффициент установки. 
Помимо чисто термодинамической оценки влияния гидравлических сопротивле-
ний испарителя, конденсатора и элементов трубной обвязки на эффективность цикла 
ХМ, возникает и другая задача. Речь идет о возможности оптимального выбора диа-
метра канала трубных элементов, т.к. наличие большого диаметра приводит к росту ма-
териальных затрат, а при уменьшении диаметра возникают дополнительные потери 
энергии, связанные с прокачкой хладагента, что, естественно, скажется на холодопро-
изводительности ХМ. 
В одной из недавних работ [1], базировавшейся на более раннем исследовании 
[2] применительно к работе теплового насоса (ТН), исследовано влияние гидродинами-
ки тракта его обвязки на тепловую эффективность. По известным соображениям ряд 
выводов, полученных в этих работах, с качественной точки зрения можно распростра-
нить и на оценку эффективности холодильной машины. 
Вычислительный эксперимент, выполненный в [1], показал, что необратимые по-
тери давления в соединительных трубопроводах оказывают влияние на эффективность 
работы ТН. В работе [1] даны два цикла для трубопроводов разной длины с диаметром 
15 мм, соединяющих испаритель с компрессорно-конденсационным блоком. Показано, 
что параметры цикла с ростом длины трубопровода изменяются. Авторами особенно 
выделяется роль падения давления на входе в компрессор, так как это приводит к 
уменьшению плотности хладагента, а, соответственно, и массового расхода в контуре 
циркуляции. Для количественной оценки влияния потерь давления авторы [1] рассмот-
рели ТН с хладагентом R22 при использовании атмосферного воздуха со средней темпе-
ратурой 21 оС в качестве низкопотенциального источника теплоты. Температура хлада-
гента на входе в испаритель принималась равной 10 оС, а температура конденсации по-
сле охлаждения пара составляла 50 оС. В расчетном исследовании диаметр соединитель-
ных трубопроводов dт принимался равным 12, 16 и 20 мм. Показано, что при dт =15 мм с 
увеличением длины трубопровода Lт с 2 до 15 м теплопроизводительность ТН соответ-
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ственно уменьшается на 16,2 %. Кроме того, в этой же работе показано, что при увели-
чении длины соединительного трубопровода из-за роста потерь давления теплопроизво-
дительность ТН уменьшается тем сильнее, чем меньше диаметр трубопровода. Так, при 
длине трубопровода 15 м и уменьшении его диаметра с 20 до 12 мм теплопроизводи-
тельность уменьшалась на 17,1 %. 
На уменьшение холодопроизводительности ХМ и увеличение потребляемой ею 
энергии при росте потерь давления в соединительных трубопроводах указывается и в 
работе [3]. Здесь так же, как и в [1], отмечается, что особое влияние на холодопроизво-
дительность оказывают потери давления в трубопроводах всасывания. Потери давления 
жидкостной магистрали можно рассматривать как незначительные. Авторы работы [3] 
потери давления оценивают по эквивалентному перепаду температур на фреоновой ма-
гистрали. При этом даются конкретные рекомендации для проектирования: снижение 
температуры насыщения, эквивалентное соответствующему падению давления, не 
должно превышать 12 К. Исходя из этого, в [3] даются рекомендации для оптималь-
ных скоростей потока хладагента в трубопроводах холодильных машин для различных 
хладагентов: на линиях всасывания (от 5 до 40 м/с) и нагнетания (от 8 до 30 м/с). По-
следнее несколько противоречит правильному замечанию самих авторов [3] об особом 
влиянии потерь давления на линии всасывания. 
Негативные последствия увеличения гидравлических сопротивлений во всасы-
вающем трубопроводе рассматривались также в работе [4]. Здесь отмечается, что особо 
ощутимое воздействие на холодопроизводительность имеют потери давления в низко-
температурных одно- и многоступенчатых холодильных установках. Отмечается, что 
при расчете потерь давления в двухфазном потоке необходимо учитывать не только по-
терю давления, расходуемую на преодоление сил трения среды о стенку канала, но и 
дополнительные потери давления, связанные с рассеиванием энергии при взаимодей-
ствии фаз. По оценкам авторов [4] эта составляющая потерь давления колеблется от 10 
до 20 % от общего его уровня. 
В работе [5] дается физическая модель и количественные оценки влияния потерь 
давления на линии всасывания и нагнетания в холодильной машине. Показано, что, ес-
ли, к примеру, потеря давления при всасывании хладагента в компрессор составляет 0,1 
бар, то при температуре испарения порядка 15 оС потеря хлодопроизводительности 
составит 9,2 %, а мощность на валу компрессора (при заданной холодопроизводитель-
ности) должна быть увеличенной почти на 7 %, что в основном обусловлено увеличе-
нием степени сжатия на 3,5 %. 
Выполненный в [5] при тех же исходных данных расчет показал, что потеря дав-
ления в нагнетательной линии порядка 0,2 бар (при температуре конденсации 30 оС) 
приводит к потере холодопроизводительности на 1,3 % и увеличению требуемой мощ-
ности на валу компрессора на 2,8 % при увеличении степени сжатия на 1,66 %. 
По поводу потерь давления в жидкостном трубопроводе (речь идет о потере 
давления в трубопроводе, соединяющем конденсатор с регулирующим вентилем) в [5] 
нет количественной оценки. Отмечается лишь отрицательный эффект снижения расхо-
да через регулирующий вентиль из-за уменьшения давления на входе. Указанное сни-
жение расхода может усиливаться благодаря возможному самопроизвольному парооб-
разованию, возникающему при существенной потере давления. 
О допустимых потерях давления в трубной обвязке ХМ упоминается и в работе 
[6]. Авторы считают, что, к примеру, для аммиачных и пропановых парокомпрессион-
ных машин допустимая потеря давления во всасывающей магистрали не должна пре-
вышать величины, эквивалентной снижению температуры насыщения на 1 оС, т.е. дей-
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ствительному снижению холодопроизводительности на 4 %. В этой работе приводятся 
также рекомендации для допустимых скоростей движения хладагентов на стороне вса-
сывания и нагнетания, уровень которых практически совпадает с рекомендуемым в ра-
боте [3]. 
В завершении этого обзора известных нам результатов следует сослаться на ра-
боту [7], в которой приведена зависимость изменения коэффициента преобразования 
энергии (КОП) ТН от падения давления Ри в испарителе. Из приведенных графиков, 
построенных для хладагентов R123 и R115, следует, что падение КОП линейно зависит 
от Ри и, к примеру, при увеличении Ри от 0 до 40 кПа КОП уменьшается более, чем 
на 20 %. 
Из приведенного обзора можно сделать несколько выводов. Первый состоит в 
том, что гидравлические сопротивления в линии трубопроводной обвязки как холо-
дильных машин, так и тепловых насосов оказывает существенное влияние на эффек-
тивность этих объектов теплоэнергетики. 
Второй вывод состоит в том, что имеющиеся в литературе сведения по рассмат-
риваемой задаче носят отрывочный характер и не отражают достаточную полноту ре-
шения задачи в ее комплексной и многопараметрической постановке. 
Третий вывод, основанный на первых двух, определяет актуальность исследова-
ний, устанавливающих взаимосвязь эффективности холодильных машин и тепловых 
насосов и гидравлических сопротивлений в их трубопроводной сети, а также в трубных 
элементах конденсатора и испарителя. 
Очевидно, что в рамках одной статьи не представляется возможным дать весь 
желаемый объем информации. Поэтому, используя разработанную нами математиче-
скую модель комплексной оценки работа ХМ и ТН, рассмотрим простейшую односту-
пенчатую схему холодильной машины с заданной холодопроизводительностью Q0, 
температурами испарения tи, конденсации tк и степенью переохлаждения в конденсато-
ре tк. 
В указанной постановке, когда основным результатом анализа является опреде-
ление изменения холодильного коэффициента в функции гидравлических сопротивле-
ний трубной обвязки, возникает необходимость в привлечении, по сути, всего объема 
математического описания холодильной установки. При этом, кроме процессов в со-
единительных элементах, необходимо учитывать и реальные процессы в компрессоре, 
дросселе, испарителе и конденсаторе. 
Рассматриваемая схема ХМ и ее теоретический цикл в TS координатах показа-
ны на рис. 1. При заданной холодопроизводительности 0Q  расход хладагента 
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где qх  удельная холодопроизводительность. 
Одним из существенных и принципиальных недостатков как работ [17], так и 
других публикаций, посвященных анализу работы ХМ и ТН, является допущение о 
том, что теплота qх при наличии падения давлений Ри в испарителе (в фактически не-
изобарном процессе) равна разности энтальпий. В соответствии с предложенной нами 
энтропийной методикой расчета [8] 
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   x 6 è 7 6q T 0,5 T S S     , (2) 
 
где Т и S  абсолютная температура и энтропия в точке 6 цикла; Ти  уменьшение 
температуры сухого насыщенного пара в точке 7, эквивалентное падению давления 
Ри; S7  энтропия сухого насыщенного пара при Т7= Т7  Ти . 
 
Рисунок 1  Цикл и схема холодильной машины 
К  конденсатор; Д  дроссель; И  испаритель; Кр  компрессор; ЭД  электродвигатель 
 
При известных из теплового расчета испарителя длине Lи и диаметре dи трубных 
элементов величина Ри определялась как сумма потерь на трение Рит, местные сопро-
тивления Рим, потерь на ускорение потока Риу и потерь Ри ст, определяемых влияни-
ем статического напора столба жидкости. 
В соответствии с [9] 
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где   коэффициент трения в однофазном потоке с массовой скоростью , определя-
емый по известным сопротивлениям в функции критерия Рейнольдса; n  число труб-
ных элементов; тр  коэффициент, учитывающий влияние паросодержания потока и 
определяемый по рекомендации работы [10]. 
В соответствии с [10] 
 
 
2 2 2 2
2
7 6 7 6
èó
7 6 7 6
1 1( )
Ð
2 1 1
               
                                
, (4) 
 
где  и   массовое и объемное паросодержание в процессе 67, а 
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где Ни  высота испарителя;    среднее по поверхности объемное паросодержание. 
Не останавливаясь на деталях, фактически аналогично ведется расчет суммар-
ных потерь давления Рк в конденсаторе. 
С учетом неизобарности процесса конденсации на участке 34 удельная теплота 
конденсации определяется как 
 
   ê 3 ê 3 4q T 0,5 T S S    ,  (6) 
 
где Тк  уменьшение температуры кипения хладагента, эквивалентное величине Рк; 
S4  энтропия кипящего хладагента, соответствующая температуре Т4= Т4  Тк. 
Индикаторная работа, затрачиваемая в компрессоре, определялась как 
 
 êp i 1 2(i i )   . (7) 
 
Обобщение результатов многочисленных экспериментальных исследований 
позволило авторам работы [11] получить для определения индикаторного КПД i соот-
ношение вида 
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где  = P2/P1  степень сжатия в компрессоре. 
Холодильный коэффициент определяется из известного [6] выражения 
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В общем виде выражение для потерь давления в i-м элементе трубной обвязки 
на участках (см. схему на рис.1) ab, cd, и gh с учетом потерь на трение, местных сопро-
тивлений, ускорения потока и нивелирного напора, можно записать как 
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где i  коэффициент сопротивления трения; Ci  поправочный коэффициент на есте-
ственную шероховатость труб, значения которого принимались в соответствии с [1]; мi 
 коэффициент местного сопротивления; 1 и 2  средние значения плотности хлада-
гента на входе и выходе участка трубопровода; hi  пьезометрическая высота участка;  
 скорость потока, определяемая из уравнения неразрывности при среднем значении  
на рассматриваемом участке. 
При заданной температуре в испарителе сопротивление трубопроводной связи 
на участке ef (см. рис. 1) можно не рассматривать, так как оно входит в общий сброс 
давления в регулирующем органе. Кроме того, при расчете внешних характеристик ХМ 
принимается [12], что пропускная способность дроссельного устройства, обеспечива-
ющего необходимый перепад давлений между конденсатором и испарителем, соответ-
ствует расходу хладагента через испаритель, что практически всегда обеспечивается в 
ЭНЕРГЕТИКА ТЕПЛОТЕХНОЛОГИИ И ЭНЕРГОСБЕРЕЖЕНИЕ 
_________________________________________________________________________________ 
Интегрированные технологии и энергосбережение 1’2007 21 
условиях эксплуатации. Это позволяет исключить характеристику дросселирующего 
устройства из общей системы уравнений, описывающих работу ХМ. 
Очевидно, что приведенные уравнения (1)(10) дополняются известными соот-
ношениями для коэффициентов  и м, соотношениями для плотности двухфазной сре-
ды, а также эмпирическими соотношениями для термодинамических свойств и тепло-
физических характеристик хладагентов [13, 14]. 
Не останавливаясь на технологии проведения численного эксперимента, вклю-
чающего соответствующие итерационные процедуры, рассмотрим основные результа-
ты анализа влияния неизобарности процессов в основных блоках и трубных связях ХМ 
на ее эффективность. 
Анализ уравнений, образующих расчетную базу ХМ, показал, что можно выде-
лить порядка двенадцати независимых факторов, взаимосвязанное влияние которых 
определяет эффективность общего процесса производства холода. В рамках настоящей 
статьи рассмотрим на первом этапе лишь влияние таких факторов, как длина и диаметр 
элементов трубной обвязки при использовании различных хладагентов. При этом за-
данными будем считать: холодопроизводительность Q0 = 10 кВт, температуру испаре-
ния tи = 15
оС, температуру конденсации tк = 30
 оС. Анализ ограничим, во-первых, 
установлением зависимости потерь давления Рв во всасывающей, Рн нагнетательной 
и Рж жидкостной линиях от диаметров d и длин L этих линий и, во-вторых  опреде-
лением связи холодильного коэффициента  с величинами Р, d и L в указанных трех 
линиях для различных хладагентов: R22, R134а, R717.  
Ниже приведены графики, иллюстрирующие результаты расчетов. 
 
 
Рисунок 2 – Влияние длины соединительных линий на потери давления P  
и холодильный коэффициент ε 
а) линия нагнетания (dн=0,015 м; dж=0,012 м; Lж=6,8 м; dвс=0,012 м; Lвс=3,0 м;  
dи=0,009 м; Lи=7,0 м); б) линия всасывания (dвс=0,012 м; dж=0,012 м; Lж=6,8 м; dнаг=0,015 м; 
Lнаг=4,5 м; dп=0,009 м; Lи=7,0 м). 
– P = f(L);                          – ε = f(L) 
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Рисунок 3 – Влияние диаметров соединительных линий на потери давления P и холодильный 
коэффициент ε для хладагента R717 
а) линия нагнетания (dв=0,012 м; Lв=3,0 м; dж=0,012 м; Lж=6,8 м; dи=0,009 м;  
Lи=7,0 м); б) линия всасывания (dн=0,015 м; Lн=4,5 м; dж=0,012 м; Lж=6,8 м;  
dи=0,009 м; Lи=7,0 м) 
     – P = f(L);    – ε = f(L) 
 
Расчет показал, что потери давления в жидкостной линии Рж практически не 
оказывают влияния на эффективность ХМ. Поэтому на рис. 4 приводятся лишь величи-
ны Рж в функции длины Lж для различных хладагентов, а на рис. 5 даны зависимости 
от варьируемых диаметров dж этой линии для R717. 
 
 
 
Полученные результаты позволяют сделать следующие выводы. 
1. Сформированная система уравнений, описывающая термодинамические и 
гидродинамические процессы в одноступенчатой парокомпрессионной установке, поз-
волила впервые комплексно проанализировать влияние потерь давления в элементах 
трубной обвязки и неизобарности испарения и конденсации хладагента на эффектив-
Рисунок 4 – Потери давления в жид-
костной линии Pж = f(Lж) при: dж=0,012 
м; dв=0,012 м; Lв=3,0 м; dн=0,015 м; 
Lн=4,5 м; dи=0,009 м; Lи=7,0 м 
Рисунок 5 – Потери давления в жид-
костной линии Pжл = f(Lжл) для R717 
при: dн=0,015 м; Lн=4,5 м; dв=0,012 м; 
Lв=3,0 м; dи=0,009 м; Lи=7,0 м 
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ность ХМ. 
2. Сравнительная количественная оценка степени влияния потерь давления в 
трубных элементах, связывающих основные блоки холодильной машины, показала, что 
указанное влияние существенно зависит от вида хладагента. Так, при прочих равных 
условиях потеря давления при использовании аммиака (R717) оказывается почти в 7 
раз ниже, чем при использовании R134a. Соответственно, холодильный коэффициент 
для R717 в 1,7 раза выше, чем для R134a. Это обстоятельство еще раз подтверждает 
преимущество холодильных станций, на которых аммиак используется в качестве хла-
дагента. 
3. Для одного и того же хладагента, к примеру, для R717 зависимость потерь 
давления Р и холодильного коэффициента , найденных при прочих равных условиях 
для обвязки, выполненной из труб различного диаметра, имеет нелинейный характер. 
Так, на нагнетательной линии уменьшение диаметра трубы в 1,7 раза приводит к уве-
личению Р в 12 раз, при этом холодильный коэффициент  уменьшается на 6%. Ана-
логичное изменение d на линии всасывания вызывает изменение Р в 9 раз, в то время, 
как величина  уменьшается почти в 1,5 раза. 
4. Разработанная методика расчета может без существенных изменений в струк-
туре системы уравнений быть использованной при решении целого ряда оптимизаци-
онных задач, связанных с повышением эффективности как холодильных машин, так и 
теплонасосных установок. 
 
Обозначения 
qх  удельная холодопроизводительность, кДж/кг;  и   массовое и объемное 
паросодержания; Р  абсолютное давление, кПа; qк  удельная теплота конденсации, 
кДж/кг;   плотность, кг/м3;   скорость, м/с; d  диаметр, м; L  длина, м. 
Индексы: и – испаритель; к  конденсатор; кр  компрессор; н  нагретательная 
линия; в  всасывающая линия; ж  жидкостная линия. 
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АНАЛІЗ ВПЛИВУ ОПІРУ З’ЄДНУЮЧИХ ТРУБОПРОВОДІВ  
ХОЛОДИЛЬНОЇ МАШИНИ НА ЇЇ ЕФЕКТИВНІСТЬ 
 
На підставі зформованої системи рівнянь, яка описує термодинамічні та гідро-
динамічні процеси в холодильній парокомпресійній одноступеневій машині, виконано 
чисельний експеримент щодо впливу опіру трубопровідної обв’язки на холодильний 
коефіцієнт при використанні хладагентів R22, R124a і R717. 
 
